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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Tato diplomová práce se zabývá návrhem hnacího ústrojí formule SAE. Byly popsány 
možnosti konstrukčních řešení jednotlivých částí hnacího ústrojí. Poté byly vybrány 
konstrukce vhodné pro týmovou formuli a následně byl proveden návrh jejich parametrů. 
Dále byla navržena konstrukce uchycení diferenciálu a poté provedena analýza napjatosti 
tohoto uchycení. 
KLÍČOVÁ SLOVA 
Formule SAE, diferenciál, hnací hřídel, stálý převod  
ABSTRACT 
The diploma thesis deals with the design process of Formula SAE drivetrain. Different 
design possibilities were described and after that were the suitable designs chosen to be used 
in the team car. Then were the design parameters determined. The design of the differential 
gear mounting was created and it’s stress analysis was done. 
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Soutěž Formula SAE® je světově uznávaná konstrukční soutěž, díky které mají studenti 
technických oborů možnost již během studia pracovat na reálném projektu a své znalosti a 
poznatky tak aplikovat v praxi. Již několik let plánovali také studenti VUT v Brně se do této 
soutěže zapojit. V letošním roce vznikl na Ústavu automobilního a dopravního inženýrství 
Fakulty strojní tým TU Brno Racing, který se této soutěže zúčastní. 
Tým byl rozdělen do několika konstrukčních týmů, z nichž má každý na starosti určitou část 
týmové formule. V této diplomové práci bude řešeno hnací ústrojí formule. Bude nutné 
posoudit různá technická provedení a vybrat z nich ta, která budou pro naše účely 
nejvhodnější. Poté bude mým úkolem je začlenit do konstrukce vozidla. 
Vozy formule SAE používají převážně motocyklové motory a ne jinak je tomu i v našem 
případě. Při řešení konstrukce hnacího ústrojí tedy bude potřeba spojit jak principy používané 
v konstrukcích motocyklů, tak principy používané v konstrukcích automobilů. Je známo, že 
pravidla této soutěže jsou velmi benevolentní. Proto je v této soutěži možno vidět spoustu 
nevšedních řešení, z nichž by se některá dala prohlásit za revoluční. Mé ambice nejsou sice 
tak vysoké, budu se ale snažit přistupovat k jednotlivým krokům návrhu kreativně a využít tak 
volnosti, která nám byla ponechána. 
Jelikož stálý převod přenáší krouticí moment na hnací nápravu, bude při jeho návrhu potřeba 
úzce spolupracovat s kolegy z engine-týmu. To proto, aby mohl být zvolen optimální převod, 
který by umožňoval v co největší míře využití potenciálu motoru. Pokud nám to konstrukce 
dovolí, budeme se snažit utvořit z motoru a diferenciálu jeden celek. Pokud by byl diferenciál 
připevněn přímo k motoru, vznikla by tak celistvá hnací jednotka, což by mohlo výrazně 
zjednodušit konstrukci zbytku vozidla. 
Domnívám se, že pro většinu členů týmu, bude tento projekt velmi přínosným. Pro mne 
samotného bude zcela novou zkušeností vytváření návrhu zprvu pouze v čistě elektronické 
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1 KONSTRUKČNÍ CELKY HNACÍHO ÚSTROJÍ VOZU FORMULE 
SAE 
Hnací ústrojí vozů formule SAE slouží k přenosu hnacího momentu od motoru k hnaným 
kolům. Celé ústrojí je kombinací automobilních a motocyklových konstrukčních řešení. To je 
dáno faktem, že vozy formule SAE bývají v naprosté většině případů poháněny 
motocyklovými motory, kdežto nápravy jsou čistě automobilovou záležitostí. 
 
1.1 SOUTĚŽ FORMULA SAE® 
Formula SAE® je konstrukční soutěž určená pro týmy složené z vysokoškolských studentů. 
Soutěž je pojata v tom smyslu, že fiktivní společnost si najme konstrukční tým k navržení 
malého závodního vozu formulového typu. Výsledný produkt, prototyp vozu, je hodnocen 
z hlediska svého potenciálu pro zařazení do sériové produkce 1000 kusů ročně. Specifikace 
vozidla je následující. 
Cílovým zákazníkem je amatérský víkendový závodník, soutěžící v disciplínách autokros a 
sprint. Automobil pro tyto účely musí být levný, spolehlivý, konkurenceschopný a pohodlný, 
jeho údržba musí být jednoduchá a jako celek by měl být esteticky na úrovni. Pravidla pro 
stavbu vozu jsou nastavena tak, aby umožnila studentům přistoupit k projektu kreativně a 
nekonvenčně. Pravidly stanovená nařízení a omezení se týkají převážně aspektů bezpečnosti. 
Úkolem týmu je tedy navrhnout vůz podle výše uvedených požadavků, poté jej sestavit a 
otestovat. 
Studenti tedy dostanou možnost vyzkoušet si v praxi své schopnosti v oblastech výzkumu, 
projektování, výroby, testování, vývoje, marketingu a managementu financí. 
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1.2 PRAVIDLA SOUTĚŽE FORMULA SAE UPRAVUJÍCÍ KONSTRUKCI 
PŘEVODOVÉHO ÚSTROJÍ 
Část pravidel soutěže Formula SAE, vztahující se k hnacímu ústrojí vozu ponechává týmům 
téměř naprostou volnost při jeho návrhu a specifikují pouze bezpečnostní prvky, které musí 
být aplikovány. 
- Může být použito jakékoliv převodovky a stálého (sekundárního) převodu. 
- Kryty a štíty převodového ústrojí - nekryté součásti sekundárního převodu vykonávající 
rychlý pohyb jako rozety, ozubená kola, kladky, měniče točivého momentu, spojky, řemenové 
převody musí být vybaveny, pro případ jejich selhání, ochrannými štíty, jejichž účelem je 
zakrýt součásti převodového ústrojí, které by se mohly separovat od vozidla. Štít 
sekundárního převodu musí krýt řetěz nebo řemen od pastorku po řetězové kolo (rozetu), 
sekundární řemenici nebo kladku. Štít sekundárního převodu musí končit zároveň s nejnižším 
bodem řetězového kola, sekundární řemenice nebo kladky. Části kapotáže nebo jiné kryty 
nejsou akceptovány jako štíty, pokud nejsou vytvořeny ze schválených materiálů. 
- Pro výrobu štítů nesmí být požito perforovaných materiálů. 
- Štít řetězového převodu musí být vyroben z ocelového (žádné alternativy nejsou přípustné) 
plechu o tloušťce nejméně 2,66mm (0,105 palce) a šířce rovné minimálně trojnásobku šířky 
řetězu. Štít musí být centrován se středovou rovinou řetězu a zůstat takto zarovnán za všech 
okolností.  
- Štít nekovového řemenového převodu musí být vyroben z plechu hliníkové slitiny 6061-
T6 o tloušťce minimálně 3 mm (0,12 palce) a šířce rovné 1,7 násobku šířky řemene. Štít musí 
být centrován se středovou rovinou řemene a zůstat takto zarovnán za všech okolností. 
- Všechny šrouby připevňující štíty a kryty musí týt minimálně rozměru M8. 
- Kryty proti zraněním prstů jsou požadovány pro krytí všech částí převodového ústrojí, které 
se u stojícího vozu se spuštěným motorem otáčejí. Kryt může být vyroben z lehčího 
materiálu, schopného odolat síle vyvolané prsty. Může být použita mřížka nebo perforovaný 
plech, které jsou schopny zabránit průniku objektu o průměru 12 mm. 
Obr. 2 Schéma umístění ochranného štítu řetězového převodu Chyba! 
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1.3 DIFERENCIÁL 
Diferenciál je převodové ústrojí, které zajišťuje samočinné vyrovnávání rozdílných otáček 
hnacích kol při jízdě v zatáčce a zároveň rozděluje hnací točivý moment na obě vozidlová 
kola. [1] 
 
1.3.1 ÚČEL A PRINCIP ČINNOSTI 
Při průjezdu zatáčkou se vnitřní kola automobilu otáčejí pomaleji a opisují menší dráhu než 
kola vnější. To je způsobeno rozdílným poloměrem trajektorie, po které se kola odvalují. U 
nepoháněné nápravy se kola otáčejí volně, nezávisle na sobě. U hnané nápravy je však situace 
složitější. V případě, že jsou kola poháněné nápravy připevněna ke stejné hnací hřídeli, otáčejí 
se za všech situací stejnou rychlostí. Při jízdě v zatáčce tedy musí dojít k prokluzu jednoho 
nebo obou kol. To má ovšem za následek: 
- nadměrné opotřebovávání pneumatik 
- ztrátu výkonu způsobenou vynaložením práce na prokluzování a smýkání pneumatik 
- výrazné zhoršení ovladatelnosti vozidla 
Proto se instaluje na hnané nápravy diferenciální soukolí (diferenciál). Diferenciál vyrovnává 
rozdíl otáček kol, vznikajících vlivem odlišných drah valení, především při jízdě v zatáčkách. 
Vyrovnávání rozdílů otáček znamená, že skříň diferenciálu se otáčí stálou rychlostí, kdežto 
kola mají otáčky rozdílné, přičemž nedochází k prokluzu a hnací hřídele tedy nejsou 
nadměrně zatěžovány. 
Na Obr. 3 je znázorněno diferenciální planetové soukolí, kuželový diferenciál, skládající se 
z planetových ozubených kol, která jsou spojena s hnacími hřídeli vozidlových kol, a 
satelitových ozubených kol, která se volně otáčejí na čepech, pevně spojených se skříní 
diferenciálu. Chyba! Nenalezen zdroj odkazů. 
Obr. 3 Konstrukční uspořádání diferenciálního soukolí Chyba! 
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Satelity vložené mezi planetová kola dovolují, aby se za nezměněných otáček klece 
diferenciálu jedno kolo otáčelo o určitý počet otáček pomaleji a druhé naopak o stejný počet 
otáček rychleji. 
Vyrovnávání rozdílných rychlostí kol vozidla, je dosaženo vzájemným natáčením 
planetových kol. Při otáčení se hnacího mechanismu vpřed je zpomalování kola zapříčiněno 
přídavným otáčením vzad, naopak zrychlování kola je dosaženo přídavným otáčením vpřed. 
Přídavným otáčením se rozumí otáčení planetových kol proti sobě. Jejich vzájemný pohyb je 
vázán satelity. Satelity fungují na principu rovnoramenné páky. Přídavný pohyb planetových 
kol je tedy stejný, ale opačného směru. 
Tím je umožněno při průjezdu zatáčkou urychlení otáček vnějšího kola a zároveň zpomalení 
kola vnitřního. Automobil tedy projíždí zatáčkou bez prokluzu pneumatik a není tak zhoršena 
jeho ovladatelnost. 
Další funkcí diferenciálu je přenos točivého momentu motoru na hnací kola. Točivý moment 
od motoru je přenášen na klec diferenciálu, a tedy i na s klecí pevně spojené čepy satelitů. 
Dále prostřednictvím ozubení satelitů na planetová kola, hnací hřídele a samotná kola vozidla. 
Satelity rozdělují točivý moment stejně na obě kola, jelikož jejich účinek na roztečném 
průměru se dá srovnat s rovnoramennou pákou. 
Za jízdy v přímém směru se otáčejí kola nápravy, a tedy i planetová kola stejnou rychlostí. 
Satelity se v tomto případě neotáčejí a plní funkci unášečů. Planetová kola se tedy otáčejí 
stejnou rychlostí jako klec diferenciálu. 
Pro jízdu v přímém směru tedy platí následující vztahy: 




MMM ==  (2) 
Vjede li automobil do zatáčky, začnou se odvalovat obě kola vozidla po drahách různých 
délek, takže vnitřní kolo bude mít menší otáčky a vnější kolo větší. 
Obr. 4 Princip diferenciálu: kinematické a silové poměry 
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Je-li rozchod kol a , poloměr kol dr , poloměr kružnice kterou opisuje střed nápravy R  a 








































== 2ω  (5) 
Úhlová rychlost skříně diferenciálu tω  je aritmetickým průměrem úhlových rychlostí 






ωωω  (6) 
Rozdělení diferenciálů 
Rozdělení podle účelu: 
• nápravové diferenciály 
• mezinápravové diferenciály 
Rozdělení podle konstrukce: 
• kuželové diferenciály 
• diferenciály s čelními koly 
  
Obr. 5 Činnost diferenciálu při zatáčení automobilu 
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Tyto diferenciály mohou být v provedení: 
• otevřený 






a) Kuželový diferenciál 
Skříň diferenciálu je zároveň unášečem čepů satelitů, a tedy i samotných satelitů. Planetová 
kuželová kola jsou s hnací hřídelí spojena drážkováním. Planetová kola mají stejný počet 
zubů a hnací moment je tedy rozdělen stejně na obě hnací hřídele. Tento typ diferenciálu patří 
mezi nejrozšířenější a to hlavně díky své jednoduchosti. 
Diferenciál s čelními koly 
Konstrukce tohoto typu diferenciálu se liší od kuželového diferenciálu tím, že planetová kola 
a satelity mají čelní ozubení. Ovšem princip zůstává stejný, hnací moment je od motoru 
přiveden na klec diferenciálu, odtud na čepy satelitů a dále na satelity a planetová kola. 
Satelity tvoří vždy navzájem zabírající dvojici, přitom však nezabírají do ozubení obou 
planetových kol současně. Satelitů bývají 2 nebo 3 páry a vždy jedna jejich polovina je 
v záběru s jedním planetovým kolem a druhá polovina je v záběru s druhým planetovým 
kolem. Z důvodu vysoké účinnosti tohoto diferenciálu dochází snadno k protáčení jednoho 
kola vůči druhému. Z tohoto důvodu se tento typ diferenciálu používá s uzávěrkou. 
Obr. 6 Kuželový diferenciál 
Chyba! Nenalezen zdroj 
odkazů. 
Obr. 7 Diferenciál s čelními koly 
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SAMOSVORNÉ DIFERENCIÁLY CHYBA! NENALEZEN ZDROJ ODKAZŮ. 
Zapínání a vypínání uzávěrky diferenciálu značně komplikuje ovládání vozidla. Tuto 
nevýhodu odstraňují diferenciály se samočinným uzavíráním, tzv. samosvorné diferenciály. 
Jejich efekt spočívá ve zvýšení tření v diferenciálu. Tento účinek bude zřejmý z následujícího 
odvození. 
Označíme-li třecí momenty na levém a pravém planetovém kole TlM , TpM  a na satelitu TsM , 
pak za předpokladu pnn >1  (tedy tnn >1 , tp nn < ) platí podle Obr. 8: 
hnací moment: 
plplt rFFM ⋅+= )(  (7) 
moment na levé planetě: 
TllplllTlpll MMrFMMrF +=⋅⇒=−⋅  (8) 
moment na pravé planetě: 
TppplppTpplp MMrFMMrF −=⋅⇒=+⋅  (9) 
moment na satelitu: 
slTsplp rFMrF ⋅=−⋅  (10) 





MrFrF ⋅+⋅=⋅  (11) 





MMMMM ⋅++=−  (12) 





KONSTRUKČNÍ CELKY HNACÍHO ÚSTROJÍ VOZU FORMULE SAE 
Třecí momenty se zvětšují úměrně se silou působící na planetová kola ve směru skříně 
diferenciálu. Přítlak je vzhledem k ozubení proporcionální s přenášenými momenty, platí tedy 












Moment přenášený klecí diferenciálu je tedy: 
TpTlplt MMMMM −++=  (14) 









MMMM 1  (15) 


















M 11 1μ  (16) 






FrM dT ⋅⋅⋅= 1max 35,2 μ  (17) 
tedy větší než u diferenciálu bez tření. 
  
Obr. 8 Kinematické a silové poměry samosvorného diferenciálu 
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Rozeznáváme tři základní typy samosvorných diferenciálů: 
- vačkové diferenciály 
- diferenciály se zvýšeným třením 
- automatické diferenciály Chyba! Nenalezen zdroj odkazů. 
a) Vačkový diferenciál 
U vačkových diferenciálů se mechanismus diferenciálu skládá z unášeče kolíků (kluzných 
kamenů), které se pohybují v unášeči, a z vačkových kol s hnacími hřídeli vozidla. Podle 
uspořádání vaček se dělí vačkové hřídele na radiální a axiální (obr. 7). Vnitřní tření kluzných 
kamenů v jejich vedení a na stykových plochách je určeno tak, že při zatáčení nebo nestejné 
adhezi jednoho kola nápravy vznikne samosvornost. V dnešní době se tento typ diferenciálů 
téměř nepoužívá. Chyba! Nenalezen zdroj odkazů. 
b) Diferenciál Loc-O-Matic (s třecí lamelovou spojkou) 
Kromě obvyklé konstrukce kuželového diferenciálu obsahuje diferenciál tohoto typu ještě dva 
přítlačné kotouče a dvě lamelové spojky. Přítlačné kotouče mají na obvodu unášecí výstupky, 
které zapadají do drážek v kleci diferenciálu. V radiálním směru jsou tedy ve styku s klecí 
diferenciálu a jsou jí poháněny, v axiálním směru se však mohou volně posouvat. Mezi čelní 
plochy přítlačných kotoučů a čelní plochy klece diferenciálu jsou vsazeny lamely. 
Rozlišujeme dva druhy lamel, vnější s unášecími výstupky zasahujícími do drážek klece 
diferenciálu a lamely vnitřní, které jsou spojeny s planetovými (centrálními) koly spojeny 
ozubením. V obou přítlačných kotoučích jsou vyfrézovány klínové výřezy, které slouží pro 
uložení čepů satelitů. Velikostí úhlu klínových výřezů lze měnit svornost diferenciálu. 
Předpětí v lamelách je vyvoláno talířovými pružinami. 
Točivý moment od motoru je přiveden na klec diferenciálu a dále na přítlačné kotouče. 
V případě, že kola hnací nápravy mají stejnou přilnavost, je převážná část točivého momentu 
přenášena pomocí přítlačných kotoučů na čepy satelitů, satelity a centrální kola. Zbylá část 
točivého momentu se přenáší přes přítlačné kotouče a lamelové spojky. Pokud mají kola hnací 
nápravy rozdílnou přilnavost, probíhá v diferenciálu následující proces. Vezměme v úvahu 
prokluz například na levém kole. Satelity se otáčejí a jejich čepy tlačí přítlačné kotouče proti 
lamelám spojek. Vlivem přítlačné síly se mezi lamelami spojky levého kola začne vytvářet 
třecí moment, jehož velikost je závislá na rozdílu otáček lamel. Tento moment je přenesen 
Obr. 9 Samosvorný radiální (vlevo) a axiální (vpravo)  vačkový diferenciál 
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přes klec diferenciálu, pravou lamelovou spojku a ozubení na pravém hnacím hřídeli na pravé 
neprokluzující kolo. 
Svorný účinek samočinného diferenciálu je u osobních automobilů obvykle do 40%. 
„Svornost“ diferenciálu 40% (účinnost diferenciálu 60%) znamená, že 40%/2 = 20% hnacího 
točivého momentu je přiváděno z prokluzujícího na neprokluzující kolo. To znamená, že pro 
případ prokluzu na levém kole je na levé kolo přivedeno 30% a na pravé kolo přiváděno 70% 
hnacího točivého momentu. Rozdíl velikostí přenášených hnacích momentů kol 70% - 30% = 
40% odpovídá svornému účinku diferenciálu. 
c) Diferenciál Torsen 
Již samotný název tohoto typu diferenciálu popisuje samotný princip jeho funkce. Tedy 
citlivost na změny hnacího momentu (torque-sensing). Mechanismus se skládá ze šnekového 
převodu, který je schopen přenést točivý moment pouze ze šneku na šnekové kolo, ne však 
v opačném směru. 
Satelity jsou u diferenciálu Torsen tvořeny šnekovými koly a planety samotnými šneky. 
Satelity jsou uspořádány souose do dvojic, přičemž oba šneky jsou vzájemně propojeny 
pomocí čelních ozubených kol s přímými zuby a každý šnek je v záběru s jedním šnekovým 
(planetovým) kolem. Při jízdě v přímém směru a shodné adhezi obou kol nápravy se otáčí obě 
planetová kola a klec diferenciálu stejnou rychlostí, a tedy přenášený hnací moment je na 
obou kolech stejný. V případě snížení přilnavosti jednoho kola k vozovce nedojde k jeho 
protáčení, protože přenos točivého momentu ze satelitů (šneků) na planetové (šnekové) kolo 
není možný. Pomocí vzniklého svorného účinku se tedy zvýší hodnota hnacího momentu 
přenášeného na kolo s lepší přilnavostí. Naproti tomu při průjezdu zatáčkou se obě kola 
mohou odvalovat rychlostí odpovídající jejich trajektorii, neboť svornost diferenciálu 
neomezuje jeho vyrovnávací funkci. Svornost (mechanická účinnost) diferenciálu je dána 
geometrií ozubení planet a satelitů, jelikož svorný účinek je vyvolán třením v ozubení 
šnekového soukolí. 
Obr. 10 Diferenciál Loc-O-matic 
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d) Diferenciál Borg-Warner 
Princip funkce tohoto typu diferenciálu je shodný se systémem Loc-O-Matic. Třecí moment je 
však vytvářen kuželovou, nikoliv lamelovou třecí spojkou, a to jak axiálními silami od záběru 
ozubených kol, tak i vinutými přítlačnými pružinami. 
e) Diferenciál s viskózní spojkou 
Uzavírací účinek je u viskózní spojky vyvolán smykovou silou kapaliny (oleje) mezi 
vzájemně nepřitlačovanými lamelami. Smyková síla roste úměrně s rozdílem otáček lamel 
levé a pravé hnací hřídele. Takže účinek přenosu točivého momentu roste s rozdílem rychlostí 
levého a pravého kola. Při průjezdu zatáčkou je tedy svornost zanedbatelná, naproti tomu při 
protáčení jednoho z kol svorný účinek diferenciálu prudce vzroste. 
Samotný diferenciál obsahuje tři „sady“ lamel. První sada je pevně spojena s válcovou skříní 
diferenciálu, další dvě sady jsou spojeny s náboji výstupních hřídelí. Skříň diferenciálu je 
naplněna silikonovým olejem, který při vzájemném otáčení lamel zapříčiní, díky své vysoké 
viskozitě a za pomoci výřezů na lamelách, vznik smykového tření, jež způsobí svorný účinek. 
Obr. 12 Diferenciál Borg-Warner 
Chyba! Nenalezen zdroj odkazů. 
Obr. 11 Diferenciál Torsen 
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1.4 PŘÍČNÉ HNACÍ HŘÍDELE 
Příčné hnací hřídele (poloosy) slouží k přenosu hnacího momentu z diferenciálu k hnacím 
kolům za současného vyrovnávání délek nápravy při propružení. Právě z důvodu pružení 
nápravy, jehož důsledkem je změna vzájemné polohy diferenciálu a nábojů kol, jsou hnací 
hřídele opatřeny klouby.  
 
1.4.1 HŘÍDELOVÉ KLOUBY 
Jedná se o stejnoběžné (homokinetické) klouby, které jsou schopny přenášet kroutící moment 
mezi různoběžnými hřídeli. Klouby jsou dvojího druhu: pevné a posuvné. Pomocí posuvných 
kloubů je možné vyřešit problém proměnlivosti vzdálenosti diferenciálu a náboje kola. 
a) Křížový (kardanův) kloub 
Konstrukce tohoto typu kloubu se skládá ze dvou vidlic a kříže kloubu, který obě vidlice 
spojuje. Kříž je většinou ve vidlicích uložen pomocí jehlových ložisek a dovoluje osové 
vychýlení hřídelí až 15 stupňů. Nevýhodou použití tohoto typu kloubu je, že v případě 
kloubové hřídele vybavené pouze jedním křížovým kloubem dochází k nerovnoměrnému 
přenosu úhlové rychlosti během jedné otáčky. Tedy hřídel za křížovým kloubem během jedné 
otáčky zpomaluje a zrychluje vzhledem k hřídeli před kloubem. Pouze v případě, že je hřídel 
v souosé poloze, nedochází k nerovnoměrnosti chodu. Ovšem se zvyšujícím se osovým 
vychýlením se zvyšuje i zmiňovaná nerovnoměrnost. Tento jev lze odstranit použitím 
druhého křížového klubu na opačném konci hřídele, kdy se nerovnoměrnosti vyruší z důvodu 
jejich opačné fáze. Hřídele musí obsahovat také posuvný člen, který by dovolil změnu 
vzdálenosti nábojů kol od diferenciálu při propružení nápravy. 
Obr. 13 Diferenciál s viskózní spojkou 
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b) Rzeppův-Birfieldův kloub 
Jedná se o v současnosti nejrozšířenější typ homokinetického kloubu. Šest kuliček se odvaluje 
po kruhových drahách, které se nacházejí ve vidlicích kloubu. Tak přenášejí točivý moment 
mezi těmito vidlicemi. Tento typ kloubu se vyrábí v obou provedeních, pevném i posuvném. 
c) Bendixův-Weissův kloub 
Princip je podobný jako u Rzeppa-Birfieldova kloubu, jen je zde použito čtyř kuliček a dráhy 
pro jejich odvalování jsou skloněny pod určitým úhlem a jsou umístěny na naproti sobě 
ležících plochách vidlicových konců hřídelí. Kuličky se tak drží ve svých rovinách, které 
odpovídají půlícímu úhlu kloubu. 
d) Hvězdicový trojramenný kloub (Tripode) 
Tyto klouby se vyznačují vysokou únosností a snadnou montáží. Třecí síly, které v kloubech 
vznikají mezi válečky (kameny) a pouzdrem kloubu, jsou eliminovány sférickým tvarováním 
kamenů, které jsou na tříramenné hvězdici uloženy v jehlových ložiskách. S ohledem na nízké 
namáhání v axiálním směru dosahují tyto klouby vysoké životnosti.  
Obr. 15 Rzeppův-Birfiedův 
kloubChyba! Nenalezen zdroj 
odkazů. 
Obr. 16 Bendixův-Weissův kloub Chyba! 
Nenalezen zdroj odkazů. 
Obr. 14 Kardanův kloub Chyba! 
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1.5 STÁLÝ PŘEVOD 
Stálý převod zprostředkovává přenos točivého momentu z výstupního hřídele převodovky na 
klec diferenciálu zadní hnané nápravy. Pro tuto funkci bývá požíváno následujících 
konstrukcí. 
a) Řetězový převod 
Jde o nejčastěji používané konstrukční řešení u současných motocyklů. Skládá se 
z řetězových kol vzájemně spřáhnutých válečkovým nebo pouzdrovým řetězem. Konfigurací 
počtu zubů pastorku a rozety je možno dosáhnout různých hodnot sekundárního převodu. 
Řetězy válečkové mají díky volně otočným válečkům menší tření - a tedy menší ztráty než 
řetězy pouzdrové. Sekundární převody mají tu nevýhodu, že musí být dobře mazány. Na 
mazací médium se snadno zachycují nečistoty, řetěz se tak zanáší a dochází ke zvýšenému 
opotřebovávání. 
b) Převod ozubeným řemenem 
Ve srovnání s řetězem má řemen menší hmotnost, tichý chod a není mazán. Právě naopak, 
musí být chráněn před znečištěním olejem nebo mazacím tukem. Princip přenosu točivého 
momentu je analogický s řetězovým převodem. Tedy tvarovým spojem, kdy výstupky řemene 
zapadají do drážek na hnacím pastorku a zadní řemenici. 
Obr. 17 Kloub Tripode 
Chyba! Nenalezen zdroj 
odkazů. 
Obr. 18 Řetězový převod 
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c) Kloubový (kardanový) hřídel 
Další možností přenosu hnací síly je kardanový hřídel. Značnou výhodou tohoto typu pohonu 
je jeho celkové zapouzdření (izolace od vlivů vnějšího prostředí), které je důvodem jeho 
naprosté nenáročnosti na údržbu. Další výhodou je stálá vzdálenost hnací a hnané hřídele, 
není totiž potřeba žádného napínání, jako je tomu u řetězového a řemenového převodu. 
Nevýhodou je však poměrně vysoká cena výroby, složitá konstrukce a vysoká hmotnost. 
Obr. 19 Převod ozubeným řemenem 
Chyba! Nenalezen zdroj odkazů. 
Obr. 20 Pohon kardanovým hřídelem 
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2 VOLBA KONSTRUKČNÍCH ŘEŠENÍ HNACÍHO ÚSTROJÍ 
FORMULE SAE 
Jelikož pravidla soutěže Formula SAE limitují zdvihový objem motoru a to do 610 cm3, byl 
pro náš vůz, jak je v této soutěži běžné, vybrán motocyklový motor. Přesněji jde o 
jednoválcový, čtyřtaktní motor z motocyklu Husaberg FE 570. Točivý moment jsme schopni 
odebírat z výstupního hřídele převodovky vycházejícího z levé strany bloku motoru. Jelikož 
bylo použito motocyklového motoru pro pohon automobilu, je celková koncepce kombinací 
konstrukcí používaných u motocyklů a automobilů. 
2.1 VOLBA TYPU DIFERENCIÁLU 
Jedním z nejpodstatnějších kroků byla volba diferenciálu vhodného pro náš vůz. Již od 
začátku bylo zcela jasné, že musí být použito samosvorného diferenciálu, neboť trať závodu, 
pro který je Formule SAE určena, by se dala přirovnat k trati pro motokáry. Je totiž složena 
téměř výhradně ze zatáček poměrně malého poloměru s minimálním počtem rovných úseků. 
Při průjezdu těmito zatáčkami dochází k odlehčení vnitřního kola, a tedy snížení jeho 
schopnosti přenášet hnací sílu motoru. Jak již bylo vysvětleno dříve, otevřený diferenciál 
přenáší pouze krouticí moment roven dvojnásobku krouticího momentu přenášeného kolem 
s menší přilnavostí. 
V úvahu tedy přicházely samosvorné diferenciály typu Torsen nebo Loc-O-Matic. Jde o typy, 
které jsou využívány také ostatními týmy FSAE. Hlavním požadavkem bylo vybrat takový 
model diferenciálu, který by měl kompaktní rozměry a nízkou hmotnost. Konečný výběr se 
zúžil na dva diferenciály, samosvorný diferenciál typu Torsen, model TORSEN 012000 
University Special od firmy JTEKT Torsen North America, Inc a diferenciál typu Loc-O-
Matic model FORMULA STUDENT 2010 od firmy Drexler Motorsport GmbH. Obě tyto 
firmy vyrábějí samosvorné diferenciály speciálně navržené pro vozy FSAE. 
  
Obr. 21 Diferenciál Torsen 012000 
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V modelu sestavy motoru a rámu byla odměřena vzdálenost středové roviny řetězu od 
středové roviny vozu. Tato vzdálenost činila 92mm. Jak je patrné z výkresů s hlavními 
rozměry diferenciálů, vhodnější pro zástavbu byl diferenciál od firmy Drexler verze V1. Na 
rozdíl od typu Torsen jej bylo možné umístit na střed vozu, což umožňuje použití poloos se 
stejnými délkami. 
  
Obr. 22 Diferenciál Drexler Formula Student 2010 
Chyba! Nenalezen zdroj odkazů. 
Obr. 23 Zástavbové rozměry diferenciálu Torsen 012000 
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Další plus pro Drexler byla jeho výrazně nižší hmotnost 2,23kg oproti 3,23kg, což činí rozdíl 
nezanedbatelného 1kg. 









Nastavení svorného účinku je možné u obou typů diferenciálu. U typu Torsen je svorný 
účinek ovlivněn vnitřním třením. Jeho změny se dosahuje výměnou podložek, o které se 
opírají planetová kola při působení krouticího momentu. Podložky jsou vyrobeny z různých 
materiálů, a mají tedy rozdílné koeficienty tření. U diferenciálu Drexler se provádí změna 
nastavení svorného účinku využitím klínových výřezů vyfrézovaných s různými velikostmi 
úhlů v přítlačných kotoučích. Přičemž je svěrný účinek pro jednotlivá nastavení již definován 
výrobcem. 
S přihlédnutím k vlastnostem obou diferenciálů a po konzultacích s jinými týmy, které mají 
s účastí v soutěži FSAE dlouholeté zkušenosti, jsme se nakonec rozhodli (i přes jeho vyšší 
cenu) pro použití diferenciálu od firmy Drexler-Motorsport GmbH. 
 
2.2 VOLBA KONSTRUKČNÍHO ŘEŠENÍ PŘÍČNÝCH HNACÍCH HŘÍDELÍ 
Obr. 24 Zástavbové rozměry diferenciálu Drexler Formula Student 2010 





VOLBA KONSTRUKČNÍCH ŘEŠENÍ HNACÍHO ÚSTROJÍ VOZU FORMULE SAE 
Při volbě typu konstrukčního řešení poloos se jednalo hlavně o výběr typu použitých 
hřídelových kloubů. Hlavními kritérii pro volbu homokinetických kloubů byly opět hmotnost 
a jednoduchost. Proto byly vybrány hvězdicové trojramenné homokinetické klouby typu 
Tripode. Jejich výhodou je ve srovnání s ostatními nižší hmotnost, menší zástavbové rozměry 
a jednoduchost konstrukce. Dalším důvodem pro použití kloubů Tripode byl fakt, že oběžnou 
dráhu vnějšího kloubu (na straně kola) jsme chtěli začlenit přímo do náboje zadního kola. 
Ještě před podrobnějším průzkumem nabídek jednotlivých firem a volbou konstrukčního 
řešení poloos a jejich dodavatele jsme obdrželi nabídku firmy Drexler-Motorsport GmbH. 
Jednalo se o zvýhodněnou nabídku hnacího ústrojí, skládajícího se z diferenciálu Drexler a 
systému dutých poloos s homokinetickými klouby typu Tripode (DSS – Drive shaft system), 
který byl novinkou pro nadcházející sezónu 2011. 
Bylo rozhodnuto zvolit právě tuto variantu, a to z důvodu jednoduchosti jejího začlenění do 
konstrukčního celku vozu. Dodání kompletního DSS a diferenciálu od stejné firmy bylo 
zárukou funkčnosti a odstranilo nutnost výroby dílů, které by sloužily jako redukce, adaptéry, 
pro napojení součástí zakoupených od různých výrobců. 
2.3 VOLBA KONSTRUKČNÍHO ŘEŠENÍ STÁLÉHO PŘEVODU 
Pro přenos krouticího momentu z výstupní hřídele převodovky na klec diferenciálu byl zvolen 
řetězový převod. Toto rozhodnutí padlo s ohledem na jeho jednoduchou konstrukci, snadnou 
dostupnost, nízkou cenu pastorků a samotného řetězu. Navíc výstupní hřídel převodovky je 
relativně krátká, navržená pro uchycení řetězového kola (pastorku). A bylo tedy 
nejvýhodnější její využití způsobem, pro který byla zkonstruována.
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3 NÁVRH PARAMETRŮ JEDNOTLIVÝCH ČÁSTÍ HNACÍHO 
ÚSTROJÍ FORMULE SAE 
V okamžiku, kdy bylo rozhodnuto o použitých typech konstrukčních řešení, bylo třeba určit 
rozměrové a pevnostní parametry jednotlivých částí. Konstrukce týmové formule byla 
rozdělena mezi několik skupin studentů. Každá skupina (konstrukční tým) byl pověřen 
návrhem dané části týmové formule (rám vozu, motor, zavěšení, …). Průběžně probíhala 
vzájemná spolupráce, výměna dat, dosavadních poznatků a návrhů. To proto, aby bylo možno 
jednotlivé části vozu vzájemně přizpůsobit a docílit tak funkčního celku. Postupně také 
vznikal virtuální model vozu, jehož části byly postupně aktualizovány a doplňovány. 
3.1 VIRTUÁLNÍ MODEL MOTORU HUSABERG FE 570 
Pro návrh vozu bylo potřeba vytvořit virtuální model motoru a získat tak jeho zástavbové 
rozměry. Model motoru byl tedy získán ve spolupráci se skupinou kolegů, jejichž 
zodpovědností je motor formule (Engine-tým). Model byl vytvořen naskenováním motoru 
zařízením ATOS a následnou úpravou v programu Pro/ENGINEER. 
 
3.1.1 ZAŘÍZENÍ ATOS 
ATOS je mobilní 3D optický skener firmy GOM. Tento systém nachází své využití především 
v oblastech CAD, CAM a FEM, kde se provádí měření reálných objektů, jejich srovnání 
s teoretickým modelem. Samotné měření je založeno na principu triangulace, fotogrammetrii 
a fringe-projection. Na skenovaný objekt jsou promítány pruhy světla, které jsou snímány 
pomocí dvou kamer. Softwarově jsou poté vypočítány prostorové souřadnice jednotlivých 
bodů. Na skenovaný objekt se nanáší plavená křída. Ta vytváří světlý a matný povrch, který 
zaručuje dostatečný kontrast promítaných světelných pruhů. Aby mohly být jednotlivé 
snímky složeny do jednoho celku, jsou na skenovaném objektu umístěny referenční značky. 
Právě díky těmto značkám je při každém skenu definována poloha skenovaného objektu 
v prostoru. Proto je možno, při zachování vzájemné polohy referenčních bodů a skenovaného 
objektu, pohybovat jak skenerem, tak i samotným skenovaným objektem. Skenování se 
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provádí opakovaně v relativně velkém počtu kroků. Snímky z jednotlivých kroků skenování 
jsou počítačově skládány k sobě, a tak je postupně tvořen povrch součásti. Výsledná data jsou 
poté prostřednictvím formátu převedena do formátu stl. V tomto formátu mohou být dále 
upravena a využita například pro tvorbu modelu. 
 
3.2 VOLBA VHODNÉHO MODELU DIFERENCIÁLU FIRMY DREXLER-MOTORSPORT 
GMBH 
Firma Drexler-Motorsport GmbH nabízí tři modely samosvorných diferenciálů určených 
přímo pro vozy Formule SAE. Tyto modely mají shodnou konstrukci, liší se pouze svou 
zástavbovou délkou. Naším cílem bylo umístění diferenciálu do vozidla tak, aby byly délky 
příčných hnacích hřídelů stejné. Pokud by byly poloosy různě dlouhé, pak by mohlo při 
prudké akceleraci docházet k zatáčení vozidla vlivem rozdílné deformace hřídelí způsobené 
stejným krouticím momentem. Z pohledu managementu náhradních dílů je samozřejmě také 
žádoucí, aby poloosy byly totožné a náhradní díly použitelné jak pro pravou, tak i pro levou 
poloosu. 
 
3.2.1 ROZHODUJÍCÍ PARAMETRY PRO VOLBU VHODNÉHO MODELU DIFERENCIÁLU 
Pro výběr modelu diferenciálu tedy byla rozhodující vzdálenost středové roviny sekundárního 
řetězu od středové roviny vozidla. Jelikož je rozeta k diferenciálu připevněna pomocí příruby, 
která je spojena s diferenciálem drážkovaným spojem, měla by středová rovina řetězu protínat 
diferenciál právě v místě drážkového spoje nebo v jeho těsné blízkosti. 
 
3.2.2 URČENÍ VZDÁLENOSTI STŘEDOVÉ ROVINY SEKUNDÁRNÍHO PŘEVODU A STŘEDOVÉ 
ROVINY VOZIDLA 
Vzdálenost byla odměřena ve virtuálním modelu, kde motor byl usazen do rámu a na 
vývodový hřídel převodovky byl nasunut pastorek řetězového převodu. Vzdálenost středové 
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roviny řetězu a středové roviny vozidla byla 92 mm. Z nabízených modelů byl proto pro naše 
použití zvolen model FORMULA STUDENT 2010 V1. 
 
3.3 SPECIFIKACE DÉLKY POLOOS 
Jediný výrobcem požadovaný parametr, potřebný pro výrobu DSS, je rozměr znázorněný na 
Obr. 28. 
 
3.3.1 TVORBA ZJEDNODUŠENÉHO MODELU ZAVĚŠENÍ ZADNÍ NÁPRAVY 
Pro získání hodnot potřebných rozměrů bylo opět nejjednodušší použití virtuálního modelu. 
V programu Autodesk Inventor® 11 byl z jednotlivých bodů zavěšení vytvořen velice 
zjednodušený model zadního zavěšení. Supension-tým poskytnul prostorové souřadnice 
jednotlivých bodů zavěšení, rozměry ramen a těhlice, potřebné pro vytvoření tohoto modelu.  
 
3.3.2 URČENÍ ZÁKLADNÍ VZDÁLENOSTI NÁBOJE ZADNÍHO KOLA OD DIFERENCIÁLU A JEJÍ 
PRŮBĚH PŘI VÝKYVU NÁPRAVY 
Z modelu bylo možno zjistit vzdálenost náboje zadního kola od diferenciálu. Tedy vzdálenost 
pro základní jízdní výšku vozu. Tato vzdálenost činila 325,5 mm. Dále bylo třeba zjistit 
průběh této vzdálenosti v závislosti na propružení nápravy. Krajních poloh dosahuje zavěšení 
při zdvihu kola ±25 mm. Jak je vidět na následujícím grafu, změna vzdálenosti se i při výkyvu 
nápravy o 30mm mění o hodnotu menší než 2 mm. Tento rozdíl je při použití 
homokinetických kloubů typu Tripode naprosto zanedbatelný. Délka DSS byla tedy 
definována ze základní vzdálenosti náboje zadního kola a diferenciálu. 
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Obr. 30 Graf závislosti vzdálenosti zadního náboje a diferenciálu na propružení kola 
 
3.4 NÁVRH ČÁSTÍ STÁLÉHO PŘEVODU 
Dalším krokem byla volba převodového poměru sekundárního převodu. Převodovka je již 
součástí motoru a uspořádání převodových stupňů je tedy předem dáno, neboť pro tento typ 
motocyklu není možno sehnat sady převodových kol s jiným odstupňováním převodových 
stupňů. Zpřevodování bylo tedy možno upravovat pouze volbou sekundárního (stálého) 
převodu. V případě, že bychom chtěli odstupňování jednotlivých převodových stupňů změnit, 
bylo by třeba ozubená kola převodovky navrhnout a nechat vyrobit. K tomuto kroku nedošlo, 
neboť se až do konečné fáze návrhu, z důvodu rekonstrukce laboratoří, nepodařilo změřit 
rychlostní charakteristiku motoru, která je pro takový návrh nezbytná. Vzhledem k absenci 
rychlostní charakteristiky bylo nutno k návrhu třeba přistoupit s ohledem na rychlosti, kterých 
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maximální otáčky motoru měly dosahovat hodnot okolo 10000 ot/min a řazení na vyšší 
rychlostní stupeň by mělo probíhat v oblasti 8500 ot/min. Od týmů, které se soutěže Formula 
SAE účastní již několik sezón, bylo zjištěno, že se rychlost vozu při hlavním závodě pohybuje 
v rozmezí 40–80 km/h a jeho převážná část se jede se zařazeným druhým rychlostním 
stupněm. První rychlostní stupeň je používán pouze pro průjezd zatáček s nejmenším 
poloměrem, stejně tak třetí rychlostní stupeň bývá zařazen pouze na nejdelší rovině okruhu. 
Z těchto informací vyplynula snaha dosáhnout u sekundárního převodu převodového poměru 
přibližně 1:3,7 (0,277). 




















Obr. 31 Pilový diagram pro poměr sekundárního převodu 0,277778 
 
3.4.1 ÚPRAVA SEKUNDÁRNÍHO PŘEVODU S OHLEDEM NA ZÁSTAVBOVÉ ROZMĚRY 
Po umístění modelu stálého převodu s poměrem 0,270833 (13-ti zubý pastorek a 48-mi zubá 
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do kolize s víkem zapalování. Pro získání více prostoru byl motor nakloněn směrem dopředu 
o úhel přibližně 10 stupňů. To je poloha, kdy válec motoru zaujímá téměř horizontální 
polohu. K naklonění o větší úhel jsme nepřikročili z toho důvodu, aby hlava válce 
nesměřovala dolů, a tedy nedocházelo k hromadění motorového oleje pod pístem. Osa 
diferenciálu byla vychýlena z osy zadní nápravy a posunuta o 20 mm pod její úroveň, opět 
z důvodu, aby byl vytvořen co největší prostor pro sekundární převod. Nicméně ani tato 
opatření nám nedovolila dosáhnout požadovaného převodového poměru. Proto byl zvolen 
nejbližší dosažitelný převod, kdy řetěz prochází v těsné blízkosti víka zapalování. Snahou 
bylo použití co nejmenšího pastorku a co největší rozety. Podařilo se nalézt prodejce, 
nabízejícího nestandardní pastorek s 12 zuby. Díky tomu bylo možno použít větší rozetu, 
oproti standardnímu pastorku se 13 zuby. Pro danou polohu diferenciálu by měl být vnější 
průměr řetězu nasazeného na rozetě, podle výše zmíněných omezení, menší než 230 mm. 
Největší použitelnou rozetou byla tedy rozeta se 42 zuby, pro použití řetězu 5/8“ x 1/4“ (520). 
Výsledkem výše zmíněných opatření bylo nakonec dosaženo převodového poměru 12/42 
(0,266666). 
 
3.4.2 PEVNOSTNÍ VÝPOČET ŘETĚZU 
Jak pro pevnostní výpočet řetězu, tak pro návrh ostatních částí převodu bylo třeba určit 
maximální síly a momenty, které budou jednotlivé součásti přenášet. Za normálních 
podmínek je  maximální točivý moment motoru, navýšený jednotlivými převodovými stupni, 
větší než maximum točivého momentu, který jsou pneumatiky schopny přenést na vozovku. 
Při konzultaci jsme však dospěli k závěru, že se v jistých situacích může vyskytnout i vyšší 
zatížení celého ústrojí. K maximálnímu zatížení převodového ústrojí totiž dochází po 
nadskočení vozidla, tedy při opětovném kontaktu kola s vozovkou. Po najetí na nerovnost 
vozovky a ztrátě kontaktu pneumatiky s ní totiž dochází ke zvýšení rychlosti rotačních 
součástí v celém převodovém ústrojí. Při dopadu jsou kola prudce zpomalena silou, která 
vzniká třením mezi pneumatikami a vozovkou. Při rozložení hmotnosti vozidla 50/50, tedy 
50% hmotnosti vozu na přední nápravě a 50% hmotnosti vozu na zadní nápravě, je hodnota 
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normálové síly na jednom kole v klidovém stavu 25% tíhové síly působící na celé vozidlo. 
Ovšem při dopadu kola na vozovku je hodnota této normálové síly vyšší. Jedná se totiž o 
dynamický děj, ve kterém mají setrvačné síly značný význam. Ze vztahu pro výpočet třecí 
síly je tedy patrno, že třecí síla je přímo úměrná normálové síle. 
η⋅= nt FF  (18) 
Určit však hodnotu zatížení převodového ústrojí v takovéto situaci, bez jakýchkoliv reálně 
naměřených hodnot by bylo velmi obtížné. Proto byla při dalších výpočtech zohledněna i 
hodnota zatížení, pro které byly dimenzovány nakupované díly. Poloosy byly navrženy pro 
maximální zatížení krouticím momentem NmM hshaft 1200max_ = . To znamená, že maximální 
reálný krouticí moment na diferenciálu by mohl dosáhnout hodnoty až NmM diff 2400max_ = . 
Ovšem v tomto případě by se jednalo již o naprosto extrémní mezní stav. 
Výrobce námi použitého motoru uvádí maximální točivý moment motoru 65 Nm. Po 
vynásobení této hodnoty převodovými poměry primárního převodu, prvního rychlostního 
stupně a sekundárního převodu dostaneme hodnotu hnacího momentu na diferenciálu. 
sekstprimtendiff iiiMM ⋅⋅⋅= 1_  NmM endiff 1385_ =  (19) 
Toto je maximální hodnota točivého momentu na diferenciálu, který se během běžného 
provozu vyskytuje. Srovnáme-li maximální krouticí moment, pro který byly dimenzovány 
poloosy a maximální krouticí moment, který je schopen vyvodit motor, dojdeme k závěru, že 
poloosy jsou předimenzovány.  
Pro výpočet řetězového převodu bylo potřeba určit maximální řetězem přenášenou sílu. Ta 
byla vypočítána pro hodnotu krouticího momentu 1500Nm na rozetě. Řetěz působí silou na 
poloměru rozety 106 mm, tedy pro sílu působící na řetěz platí: 
NmrF sprocketchain 1500=⋅  NFchain 14150=  (20) 
Pro prvotní výpočet byl brán v úvahu rozměr řetězu, který je sériově používán na motocyklu 
Husaberg FE 570, tedy 5/8“x1/4“ (520). Vzhledem k tomu, že motor zůstal ve své téměř 
sériové formě, bez razantnějšího nárůstu výkonu, měl by tento řetěz vyhovět i našemu použití. 
Tab. 4 Technická data řetězu 520M 
Označení řetězu 5/8“ x 1/4“ (520) 
Rozteč  15,875 mm 
Průměr válečku  10,16 mm 
Vnitřní šířka  6,48 mm 
Průměr čepu 5,3 mm 





NÁVRH PARAMETRŮ JEDNOTLIVÝCH ČÁSTÍ HNACÍHO ÚSTROJÍ FORMULE SAE 
Minimální pevnost 33,6kN 
Průměrná hmotnost 0,93 kg/m 
 
Kontrolní výpočet řetězu 
osová vzdálenost mma 249=  
rozteč řetězu mmp 875.15=  
pevnost řetězu NBP 33600_ =  
počet zubů pastorku 121=z  
počet zubů rozety 422 =z  
hmotnost 1 m řetězu 
m
kgchainhm 02,1_ =  
maximální rychlost formule 
h
kmtopv 150_ =  
průměr pneumatik mwhd 521,0_ =  
maximální krouticí moment na rozetě NmM 1500max_ =  
poloměr rozety mBsprocketr 106,0_ =  







797,22=ca  (21) 






212  824,59=X  (22) 
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max__ =  NchainF 14122_ =  (24
Odstředivá síla na rozetě 
2__ BsprocketvchainhmG ⋅=  NG 764,294=  (25) 
Součinitel rázu 
2=Y  
Celkové zatížení řetězu 
GchainFcF += __  NcF 14416_ =  (26) 




__ =γ  314,2_ =statγ  (27) 




__ ⋅=γ  157,1_ =dynγ  
(28) 
Jak je vidět ve výpočtu, řetěz těchto parametrů splnil požadavky a vyhovuje našemu použití. 
Z toho plynoucí výhodou byla možnost použití 12-ti zubého pastorku, který sice není 
originálním náhradním dílem, ale i přesto je poměrně jednoduše dostupný. Právě dostupnost 
tohoto dílu je podstatná, neboť u pastorků s malým počtem zubů dochází k značnému 
opotřebovávání, které je způsobeno malým počtem zubů, které jsou současně v záběru, a také 
jejich častějším záběrem ve srovnání s rozetou. Navíc pokud by byl použit řetěz jiného 
rozměru, bylo by nutné nechat si pastorek vyrobit. S ohledem na nákladnost výrobních 
operací, jako je výroba drážkování a tepelné zpracování, by byla výrobní cena takového dílu 
v porovnání s běžně prodávaným pastorkem poměrně vysoká.  
Dále se ve výpočtu ukázalo, že osová vzdálenost obou řetězových kol (249 mm), odměřená 
v modelu a použitá při výpočtu, je velice výhodná, protože počet článků řetězu pro tuto 
osovou vzdálenost činí 59,82. To znamená, že řetěz se 60 články bude v napnutém stavu 
v těsné blízkosti základní polohy diferenciálu, tedy vzdálenosti 249 mm osy diferenciálu od 
osy vývodové hřídele převodovky. 
3.4.3 PŘÍRUBA ROZETY 
Dále bylo třeba se zaměřit na způsob připevnění rozety k diferenciálu. Společně 
s diferenciálem byl dodán i polotovar pro výrobu příruby. Polotovarem byl disk o průměru 
170 mm, tloušťky 30 mm a s dírou s drážkovým spojem. Příruba musela mít tedy takový tvar 
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Pro upevnění rozety byl zvolen šroubový spoj s 8 šrouby rozměru M8 x 20, třídy 8,8, které 
jsou namáhány smykem. Tento šroubový spoj musí vydržet namáhání následující hodnoty. 
maximální krouticí moment na diferenciálu NmM diff 2400max_ =   









_ =  NF wch 56470_ = (29)  
 
Výpočet šroubového spoje 
koeficient průřezu 6,0=vα  
mez pevnosti šroubu MPafub 800=  
průřez šroubu 235mmA =  




⋅⋅= α  NF RDv 13440, = (30)  
Únosnost celého šroubového spoje 
RDvv FF ,8 ⋅=  NFv 107520= (31)  
Šroubový spoj snese téměř dvojnásobné zatížení, než jaké by mohlo nastat. To ovšem 
v případě, že síla bude přenášena všemi šrouby současně. S ohledem na to, že je použito 
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3.4.4 NÁVRH ROZETY 
Prvním krokem při návrhu rozety byl samozřejmě výpočet geometrie ozubení. 
Šířka článku řetězu mmb 48,61 =  
Průměr válečku mmd 16,101 =  
Rozteč mmp 875.15=  
Počet zubů rozety 42=z  
 
Obr. 35 Model příruby rozety
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mmDt 431,212=  (32) 
Poloměr dna zubové mezery 
11 505,0 dR ⋅=  mmR 131,51 =  (33) 
Poloměr přechodové kružnice 
12 3,1 dR ⋅=  mmR 208,132 =  (34) 
Průměr patní kružnice 
1dDD tf −=  mmD f 217,202=  (35) 
Vzdálenost mezi středy poloměrů dna zubu 
pu ⋅= 02,0  mmu 317,0=  (36) 
Průměr hlavové kružnice pro ݖ ൒ 16 
16,0 dDD ta ⋅+=  mmDa 527,218=  (37) 
Vzdálenost mezi dnem a přechodem poloměru ܴଵ do poloměru ܴଶ 
118,0 dh ⋅=  mmh 829,1=  (38) 
Úhel boku zubu pro dělicí způsob výroby a pro ݖ ൐ 40 
°= 50α   
Řetězy s normální roztečí 
pf ⋅= 7,0  mmf 112,11=  (39) 
Největší průměr věnce kola 
fDD tg ⋅−= 2  mmDg 206,190=  (40) 
Poloměr zaoblení zubu 
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Hodnota zaoblení zubu 
11,0 dc ⋅=  mmc 016,1=  (42) 
Šířka zubu jednořadého kola pro ݌ ൐ 12,7 
11 95,0 bB ⋅=  mmB 156,61 =  (43) 
Požadavkem byla možnost jednoduché demontáže rozety. Aby tedy nebylo nutné demontovat 
i levou poloosu, což by byla značně komplikovaná operace, byla rozeta navržena jako 
dvoudílná, rozebíratelná. Tvar zubů byl určen výpočtem a tvar středové části byl definován 
tvarem příruby. Zbývalo tedy vytvořit dělicí plochu rozety a tvar odlehčovacích otvorů. Na 
dělicí rovině byl vytvořen rybinový spoj, který má za úkol obě půlky rozety vzájemně ustavit 
a částečně také přenášet silové účinky. Při tvorbě odlehčovacích otvorů byla hlavními kritérii 
symetrie a pokud možno estetický vzhled. 
Jelikož se tým snažil vyhýbat výrobě jakýchkoliv dílů, které musejí projít tepelným 
zpracováním, bylo třeba vybrat takové materiály, které tuto úpravu nepotřebují. Volba 
materiálu byla konzultována s motokrosovými závodníky, kteří se zabývají výrobou vlastních 
rozet. Na doporučení byly do výroby zadány dvě varianty. Jedna varianta, určená pro 
testování vozu byla vyrobena z materiálu HARDOX 400. HARDOX je otěruvzdorná ocel, 
která se vyznačuje jak velkou tvrdostí, tak i houževnatostí a rozety vyrobené z tohoto 
materiálu mají dlouhou životnost. Díky vlastnostem materiálu HARDOX tedy není třeba 
rozetu dále tepelně zpracovávat, jako je to běžné u konstrukčních ocelí. Druhá rozeta byla 
vyrobena z CERTALU – hliníkové slitiny s velmi dobrými mechanickými vlastnostmi. Tato 
rozeta je určena pro samotnou soutěž. Má nízkou hmotnost, ovšem ne takovou životnost, jako 
rozeta ocelová. Rozdíl hmotností, je opravdu markantní. Polovina certalové rozety váží 167g, 
Hardoxová  rozeta má hmotnost 485 g. Rozety byly vyrobeny vyříznutím z 6 mm plechů 
pomocí vodního paprsku. Hrany zubů byly následně sraženy na brusce. 
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3.5 NÁVRH UCHYCENÍ DIFERENCIÁLU 
Před samotným návrhem uchycení diferenciálu bylo potřeba zvolit způsob napínání 
sekundárního řetězu. Prvním úkolem bylo zvolit, zda se bude napínání řetězu provádět 
pomocí kladky nebo změnou osové vzdálenosti pastorku a rozety. S ohledem na úsporu 
hmotnosti a místa jsme se rozhodli pro napínání změnou osové vzdálenosti. Způsoby, jak 
dosáhnout této funkce, jsou následující: 
- uložení ložisek diferenciálu v excentrech 
- translační posun úchytů diferenciálu 
- rotační pohyb úchytů diferenciálu 
Napínání řetězu pomocí excentrů je známo z konstrukce motocyklů. Napínák je tvořen 
kotouči, které mají na svých okrajích excentrické otvory, ve kterých jsou uložena ložiska 
diferenciálu. Otočením těchto kotoučů je dosaženo změny osové vzdálenosti. Poloha excentrů 
je jištěna dotažením šroubů jejich uložení. 
Napnutí řetězu translačním pohybem je dosaženo tak, že poloha uložení diferenciálu, které je 
uloženo ve vedení, je vymezována šroubem a pojišťovací maticí nebo přesnými podložkami. 
Opět se jedná o konstrukci používanou u motocyklů. Další možností je podkládání celého 
držáku diferenciálu, tak jak je tomu na obrázku Obr. 40. 
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Napnutí řetězu rotačním pohybem lze docílit uchycením držáku diferenciálu v jednom bodě 
otočně a ve druhém místě, pomocí rozpěrného šroubu nebo napínáku, vymezit natočení 
celého úchytu. Obr. 39 vyobrazuje tento typ uchycení diferenciálu. Spodní úchytné body jsou 
posuvné, kdežto horní jsou pevné, rotační. 
  
Obr. 40 Napínání řetězu podložkami pod úchyty diferenciálu 
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3.5.1 PŘIPOJOVACÍ ROZMĚRY DIFERENCIÁLU 
Diferenciál je uložen pomocí dvou kuličkových ložisek. Jedná se o ložiska 61910-2RS1 a 
6211-2RS1.  
Rozměry samotného diferenciálu již byly zmiňovány a jsou uvedeny na Obr. 24. 
 
3.5.2 NAPÍNÁNÍ ŘETĚZU TRANSLAČNÍM POSUVEM ULOŽENÍ DIFERENCIÁLU 
Jako nejvhodnější řešení se jevila možnost napínání řetězu translačním posuvem diferenciálu 
ve směru spojnice středů pastorku a rozety. V takovém případě je poměr hodnoty posuvu 
diferenciálu vůči napnutí řetězu nejpříznivější. Původní záměr bylo uchycení diferenciálu 
přímo na blok motoru a vytvoření celistvé montážní skupiny motor-diferenciál. Od tohoto 
řešení však muselo být upuštěno, neboť úchytné body motoru jsou pro takovéto řešení 
umístěny velice nevýhodně. Jak je vidět na Obr. 43, abychom mohli připojit diferenciál, 
přímo ke karteru motoru, musel by úchyt obepínat téměř polovinu celého motoru. Hlavní 
myšlenkou tohoto řešení bylo uchycení diferenciálu pomocí dvou držáků vyrobených 
z lehkých slitin, z nichž každý ponese jedno z ložisek klece diferenciálu, vzájemně pak budou 
spojeny takovým způsobem, aby při provozu nedošlo k uvolnění ložisek, a tedy celého 
diferenciálu. Připevněním diferenciálu přímo k motoru by pak vznikl jeden kompaktní celek, 
Obr. 42 Rozměry ložiska 61910-2RS1 
Chyba! Nenalezen zdroj odkazů. 
Obr. 41Rozměry ložiska 6211-2RS1 
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který by mohl být montován a servisován mimo vozidlo. Usnadnila by se tak montáž a 
údržba. 
Pro návrh úchytů diferenciálu byl vytvořen zjednodušený 2D náčrt, reprezentující tyto 
konstrukční části: pastorek, ložiska diferenciálu a příčné trubky rámu vozu. V tomto náčrtu je 
jasně patrná spojnice středů pastorku a rozety, což je ideální trajektorie posuvu diferenciálu 
pro nastavení napnutí řetězu. Dále je zde znázorněn směr tahové síly řetězu, kterou působí na 
rozetu a tedy na klec diferenciálu. Pro případ, kdy je motor v záběru, působí síla ve směru 
horní větve řetězu, při brzdění motorem působí naopak ve směru dolní větve řetězu. V obou 
případech směřuje silový účinek k pastorku. Z toho jasně vyplývá, že ideálním místem pro 
připevnění úchytu diferenciálu k rámu je trubka mezi rozetou a pastorkem. Nachází se totiž v 
těsné blízkosti směru silového účinku, způsobeného tahem motoru a působícího na 
diferenciál. 
 
Dále bylo potřeba navrhnout takový způsob uchycení držáků k rámu, aby byl umožněn posuv 
ve směru spojnice středů řetězových kol a zároveň aby bylo zaručeno dostatečně přesné 
vedení držáků, které by zabraňovalo jejich pohybu v ostatních směrech. 
Obr. 43 Úchytné body motoru
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Bylo tedy navrženo následující řešení. K trubkám rámu jsou navařeny profily z plechu, na 
kterých jsou navařeny válcové vodicí čepy s vnitřním závitem. V držácích diferenciálu jsou 
vyvrtány díry o stejném průměru, jako je průměr vodicích čepů. Všechny vodicí čepy jsou 
umístěny rovnoběžně se spojnicí středů pastorku a rozety. Tímto uložením je tedy realizováno 
vedení posunu držáků diferenciálu v požadovaném směru. Mezi držák a plechový profil jsou 
vkládány podložky, které vymezují polohu držáků. Do vodicích čepů jsou zašroubovány 
šrouby, které přes podložku stahují celý tento spoj. 
Návrh úchytů nyní nabízel dvě varianty. A sice použití buď horní, nebo zadní trubky pro 
jejich upevnění. S ohledem na snahu zachování těžiště vozu co nejníže by bylo výhodnější 
uchycení k zadní trubce se čtvercovým průřezem. Ovšem toto provedení by vedlo ke značné 
složitosti samotného uchycení. Jak je patrné z obrázku, tvar držáku diferenciálu by byl ve své 
zadní části dosti komplikovaný a s ohledem na směr působení zátěžných sil nevyhovující. 
Proto byl vhodnější návrh uchycení k horní trubce. 
U této varianty byl tvar v části uložené na vodicím čepu jednodušší. Nicméně byl proveden 
pouze základní návrh tohoto řešení. K úplnému dokončení tohoto návrhu nedošlo. Po 
konzultacích se však dospělo k závěru, že takovýto typ uchycení by byl příliš náročný na 
přesnost umístění vodicích čepů, zejména na jejich rovnoběžnou polohu. Jiná konstrukční 
řešení napínání řetězu translačním posuvem, která by přicházela v úvahu, byla příliš 
komplikovaná, a proto bylo od návrhu tohoto typu napínání upuštěno. 
 
3.5.3 NAPÍNÁNÍ ŘETĚZU ROTAČNÍM POHYBEM ÚCHYTŮ DIFERENCIÁLU 
V další verzi návrhu jsem přistoupil k systému natáčení diferenciálu rotačním pohybem. 
Základem byl opět zjednodušený náčrt rozmístění řetězových kol a příčných trubek rámu. 
Aby při napínání řetězu docházelo k co nejmenšímu posunu diferenciálu, jeho trajektorie 
musela co nejvíce kopírovat spojnici středů pastorku a rozety. Toho lze u rotačního pohybu 
Obr. 45 Vodicí čep
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docílit co největším poloměrem křivosti, přičemž spojnice středů bude tečnou trajektorie 
(kružnice) nebo se bude tečně blížit. Z toho jasně vyplývá, že rotační vazba nemohla být 
umístěna na přední trubce. Naopak velmi výhodná poloha pro umístění rotační vazby se 
nachází na trubce horní. Za druhý úchytný bod byla zvolena přední trubka, a to z již dříve 
zmíněných důvodů. Nyní bylo zapotřebí vymyslet způsob nastavování polohy držáků. 
Nabízela se možnost použití rozpěrné tyče, nebo pevného svorníku. Volba padla na pevný 
svorník, jehož délka je v porovnání s délkou rozpěrné tyče výrazně menší, a tedy vhodnější 
pro zatížení tlakem z důvodu vyšší vzpěrné stability. 
Při použití pevných svorníků však bylo třeba vyřešit následující komplikace. Jelikož celý 
držák diferenciálu vykonává při napínání řetězu rotační pohyb, osa díry pro svorník 
nezachovává souosost se svorníkem samotným. Aby nedocházelo k zapříčení svorníku 
v kruhové díře, byl její tvar upraven na oválný, a to v takové míře, aby ke kolizi nedocházelo 
ani v krajních polohách. Dalším nepříznivým aspektem byl opět proměnlivý úhel, tentokrát 
mezi svorníkem a dosedací plochou pro podložky. Inspirací pro vyřešení tohoto problému byl 
mechanismus známý z bubnových brzd ovládaných ocelovým lankem. Zde je použito 
válečku, vloženého do vidličky brzdového klíče. Přímo toto řešení nebylo možno aplikovat 
z důvodu použití pevných svorníků. Byly sice použity válcové plochy, ale v jiném, 
uspořádání. Navržen tak byl mechanismus zobrazený na Obr. 47Obr. 47. Válcová plocha (o 
poloměru zakřivení 25 mm) držáku diferenciálu a podložek umožňuje korekci úhlových 
odchylek při natáčení držáku. Z důvodu vychylování díry úchytu diferenciálu vůči ose 
svorníku bylo třeba použití oválných děr jak u podložek, tak u držáku samotného. 
 
3.5.4 NÁVRH TVARU ÚCHYTŮ DIFERENCIÁLU 
Pro návrh vhodného tvaru úchytů diferenciálu bylo opět využito zjednodušeného 2D náčrtu. 
Návrh se odvíjel od základní polohy diferenciálu. Dále byly vyneseny krajní polohy, 
požadované pro napínání řetězu. Bod uchycení  rotační vazbou byl umístěn u horní trubky 
rámu tak, aby se osa diferenciálu pohybovala co nejblíže spojnice základní polohy středů 
pastorku a rozety. Umístění svorníku bylo odvozeno stejným způsobem. Požadavkem bylo, 
aby jeho osa protínala osu přední trubky a aby byla tečnou rotačního pohybu úchytu. Na osu 
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svorníku pak byla vynesena délka závitu potřebná pro napínání řetězu. Tím byla definována 
potřebná délka svorníku. 
 
V tuto chvíli byla jasně dána vzájemná poloha bodů uchycení a středu ložiska diferenciálu. 
Právě ložiska byla nejvíce určujícím faktorem celé konstrukce. Už samotná tloušťka 
materiálu, ze kterého byly úchyty později vyrobeny, se odvíjela od šířky ložisek. Uložení 
ložisek bylo základní geometrií, od které se odvíjel další postup návrhu. Pruty, které 
zprostředkovávají přenos zátěžných účinků na rám vozu, byly na uložení ložisek napojeny 
tečně. Odtud se poté sbíhají k úchytným bodům rámu vozidla. Vzhledem k tomu, že silové 
účinky řetězu působí v podélné vertikální rovině, jsou i průřezy úchytů orientovány v tomto 
směru. Tento princip konstrukce byl aplikován u obou úchytů diferenciálu. Poté byly na obou 
součástech vymodelovány výstupky, které slouží ke vzájemnému propojení obou úchytů. 
Samotné propojení je realizováno závitovými tyčemi M5.  
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Obr. 50 Konečná podoba úchytů diferenciálu, zadní pohled 
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Jak je na první pohled patrné, jsou levé ložisko a úchyt diferenciálu mnohem masivnější než 
ty na pravé straně. To je dáno rozložením silových účinků, o nichž bude zmínka dále. 
Materiálem vybraným pro výrobu těchto úchytů je opět CERTAL, jelikož jeho materiálové 
charakteristiky patří k nejlepším, mezi hliníkovými slitinami. 
Jeho mez kluzu je ܴ௘ ൌ 490ܯܲܽ 
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4 PEVNOSTNÍ ANALÝZA ÚCHYTŮ DIFERENCIÁLU 
 
4.1 PŘÍPRAVA MODELU PRO MKP 
Pro výpočetní analýzu byly využity modely, vytvořené během konstrukčního návrhu uchycení 
diferenciálu. 
4.1.1 ZJEDNODUŠENÍ MODELU 
Dříve vytvořené modely úchytů byly pro potřeby výpočtové analýzy zjednodušeny. 
Zjednodušení je žádoucí z hlediska tvorby sítě prvků. Na jednodušším modelu je možno 
vytvořit síť z větších prvků, čímž se zkrátí výpočetní časy. Z úchytů byly odstraněny 
výstupky pro stažení závitovými tyčemi, osazení pro ložiska a polovina válcových ploch na 
dolních koncích. Tyto úpravy by na výsledek analýzy neměly mít žádný vliv, jelikož se 
nacházejí na místech, která nejsou z hlediska namáhání důležitá. 
4.1.2 TVORBA MODELŮ PRO KONTAKTNÍ ÚLOHU 
Jak bude zmíněno později, úloha bude řešena pomocí kontaktů. Aby je bylo možno realizovat, 
třeba vytvořit si v našem případě model ložisek a šroubu. Jedná se pouze o objemy tvaru 
válce, a odpovídajícími rozměry. Modely ložisek a šroubu byly do programu Ansys 
importovány společně s geometrií úchytů prostřednictvím programu Pro/Engineer. 
4.1.3 PŘEVOD MODELU 
Do programu Ansys, který byl pro výpočetní analýzu použit, byly modely importovány 
pomocí programu Pro/Engineer. 
4.2 VÝPOČET NAPJATOSTI ÚCHYTŮ V PROGRAMU ANSYS 
4.2.1 PROGRAM ANSYS 
Ansys je program, umožňující analýzy metodou konečných prvků. Tyto analýzy jsou velmi 
cenným nástrojem pro optimalizaci. Jeho předností je podpora importu geometrií z některých 
CAD systémů, jako například u výše zmíněného Pro/Engineeru. 
4.2.2 METODA KONEČNÝCH PRVKŮ 
Podstatou této metody, je rozdělení zkoumané součásti na konečný počet jednoduchých 
podoblastí (prvků). Prvním krokem je tedy vždy vytvoření sítě z těchto konečných prvků. Je 
hned několik typů prvků, které se liší velikostí, tvarem a počtem a polohou uzlů. Uzly jsou 
body, ve kterých jsou počítány hledané parametry (posuvy, natočení, napětí, …). V závislosti 
na typologii a hustotě prvků sítě se zásadně liší kvalita výsledků, doba výpočtu a kapacitní 
požadavky. Tvorba sítě prvků velmi ovlivněna zkušenostmi uživatele. Tato metoda umožňuje 
řešit úlohy i na tvarově komplikovaných tělesech. Omezením je však hardwarové vybavení a 
časová náročnost výpočtu. 
4.2.3 PŘÍPRAVA VÝPOČTU 
Uchycení modelů 
Nejdříve je třeba si uvědomit, jak je řešená součást namáhána v reálu a podle toho aplikovat 
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v této vazbě je teoreticky umožněna rotace. V modelu bude tato vazba simulována kontaktem. 
Stejně tak ložisko diferenciálu bude přenášet zatěžovací sílu pomocí kontaktu. Poslední vazba 
(na svorníku) byla řešena zamezením posuvu ve všech osách, neboť úchyt je na svorníku 
pevně stažen. 
Tvorba sítě 
Konečnoprvková síť úchytů byla vytvořena volným síťováním a typem elementu SOLID 187 
s velikostí elementu 4mm. Síť v modelu ložisek a šroubu byla vytvořena mapovaně, typem 
elementu SOLID 196, který je pro mapované síťování vhodný. Velikost elementů byla pro 
ložisko nastavena 7 mm a pro šroub 3 mm. S tímto nastavením měl model levého úchytu 
15900 elementů a pravý 11100 elementů. 
 
Vlastnosti materiálu 
Modul pružnosti v tahu ܧ ൌ 72000ܯܲܽ 
Poissonova konstanta ߤ ൌ 0,35 
Mez kluzu ܴ௘ ൌ 490ܯܲܽ 
Výpočet zátěžných sil 
Na diferenciál působí síly podle Chyba! Nenalezen zdroj odkazů.. ܨ je síla, kterou přenáší 
řetěz. FA a FB jsou síly působící na ložiska. Pro analýzu byla použita síla, vypočítaná 





max_=  NF 22641=  (44) 
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mml 5,136=  
mmc 39=  
l
cFFA ⋅−=  NFA 6492−=  (45) 
l
lcFFB
+⋅=  NFB 31705=  (46) 
Tyto síly byly při analýze vyděleny počtem uzlů, na které byly tyto síly rozloženy. Směr 
působení sil byl zvolen jako rovnoběžný se spojnicí středů pastorku a rozety. 
Analýza výsledků 
Hodnoty silových účinků, se kterými byly provedeny analýzy, jsou extrémními případy, které 
během běžného provozu mohou jen stěží nastat. Silové účinky, které je schopen vyvodit 
motor, dosahují hodnot téměř polovičních. Z výsledků analýzy pravého úchytu diferenciálu, 
je patrné, že maximum napětí se vyskytnulo na hraně modelu, kde se nachází koncentrátor 
napětí. U reálné součásti jsou hrany zaobleny a vzniklé napětí by tedy bylo ještě nižší. 
Nicméně součást se jeví jako dostatečně dimenzovaná. 
V levém úchytu dosáhla maximální hodnota napětí podle podmínky von Mieses 432MPa. 
Špička opět vznikla na hraně, která je u reálné součásti sražena. Ačkoliv je hodnota napětí 
dosti vysoká, spadá stále pod oblast elasticity. I přesto, že byla analýza provedena s extrémní 
hodnotou zatížení, bude potřeba se na toto kritické místo zaměřit a v průběhu provozu jej 
pravidelně kontrolovat. 
Hlavním přínosem provedených analýz bylo nalezení kritických míst součástí. 
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Obr. 55 Rozložení napětí v pravém úchytu diferenciálu 
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5 ZMĚNA KONSTRUKČNÍHO ŘEŠENÍ POLOOS 
Sledem nenadálých událostí nastal problém, týkající se dodání objednaného systému poloos 
(DSS). Bylo tedy zapotřebí přijít co nejdříve s náhradní variantou. I nadále jsme chtěli použít 
homokinetické klouby typu Tripode. Podařilo se vyhledat tři dodavatele, kteří byli schopni 
nabídnout požadované díly hnacího ústrojí. Nejdůležitějšími aspekty byla samozřejmě cena a 
doba doručení. 
5.1 VÝBĚR DODAVATELE 
GKN Driveline 
Pegasus Auto Racing Supplies, Inc. 
Taylor Race Engineering 
 Tab. 5 Srovnání cen stěžejních dílů 
  GKN [EUR] Pegasus [$] Taylor [$] 
pouzdro 166 183 179 
tripod 52 62 65 
manžeta 24 95 25 
cena [$/EUR] 968 1360 1076 
cena [kč] 24200 24480 19368 
 
 
Výběr začal porovnáním cen jednotlivých dílů, potřebných pro sestavení kompletního 
systému poloos. Jak je vidět, nejlevnější variantou je zboží firmy Taylor Race Engineering. 
Tato firma nás navíc zaujala způsobem, jakým jsou dodávány hřídele poloos. Jsou vyráběny 
tři základní délky hřídelí, které mají na svých koncích poměrně dlouhý drážkový spoj. Při 
objednávce je třeba vědět pouze přibližnou délku poloos. Hřídele samotné je totiž možno 
zkrátit až o 4 palce. Zkrácení již provádějí týmy sami. S ohledem na to, že celý proces změny 
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návrhu probíhal v relativní časové tísni, kdy už například zadní náboje byly ve výrobě, 
naštěstí však ještě nebyly zcela hotovy. 
Proto bylo výhodné zvolit za dodavatele firmu Taylor Race, protože kdyby muselo ještě 
dodatečně dojít k nějaké změně v návrhu. Byli bychom schopni hřídele zkrátit přesně podle 
potřeby. Byla tedy odeslána objednávka a vyžádali jsme si potřebné technické informace. 
5.2 NAPOJENÍ POLOOS TAYLOR RACE NA STÁVAJÍCÍ NÁVRH 
Firma Taylor Race dodává šroubovaná pouzdra kloubů Tripode. Napojení pouzder k náboji 
zadního kola nebylo naštěstí nijak problematické. Poté co jsem vymodeloval vnitřní část 
náboje podle dodaných výkresů, byla tato geometrie členy suspension-týmu začleněna do 
tvaru zadních nábojů, jejichž výroba mohla být poté konečně dokončena. Kulová plocha je 
dosedací plochou, pro rozpěrné členy hřídelí. 
 
Složitější situace nastala s napojením pouzder na diferenciál. Ani Taylor Race ani Drexler 
Motorsport nedodávají hotové unášeče nebo alespoň polotovary pro jejich výrobu. Proto bylo 
potřeba tyto unášeče navrhnout a nechat vyrobit. Od firmy drexler se podařilo získat protokol 
návrhu drážkování, které se vyskytuje na planetovém kole diferenciálu. Specifikaci oběžné 
dráhy pro jehlové ložisko se podařilo zjistit přímo na stránkách prodejce ložisek. Tvar hřídele 
unášeče tak byl definován. Na konci hřídele byla vymodelována příruba, podle pouzdra 
homokinetického kloubu. Aby bylo možno demontovat rozetu bez demontáže unášeče, byla 
v přírubě vymodelována tři vybrání, skrze která je možno šrouby rozety povolit a vyjmout. 
Ještě zbývalo vyřešit jeden problém, a sice fakt, že unášeč je k planetovému kolu připevněn 
pomocí šroubu, který prochází skrz jeho hřídel. Na druhou stranu bylo potřeba ve středové 
části příruby vytvořit kulovou dosedací plochu, pro rozpěrný člen. Toho bylo docíleno 
vytvořením silonové ucpávky, která zaslepuje díru pro průchod šroubu. Materiál unášeče byl 
zvolen dle protokolu drážkového spoje, tedy ocel 18CrNiMo7-6 
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Následující fotografie dokumentuje reálný vzhled součástí, které byly k dispozici před 
odevzdáním této diplomové práce. 
 
 







Cílem této diplomové práce bylo navržení hnacího ústrojí formule SAE. Původním záměrem 
bylo při návrhu spolupracovat s engine-týmem, aby mohlo být zpřevodování formule 
uzpůsobeno parametrům motoru. Bohužel však z důvodu rekonstrukce laboratoří nebylo 
možné změření motoru na motorové brzdě, a tak muselo být při návrhu využito pouze rad a 
zkušeností týmů, které již mají s těmito závody zkušenosti a byly ochotni se o ně s námi 
podělit. 
Prvním krokem při vypracovávání této práce bylo shromažďování informací o možných 
konstrukčních řešeních, která by bylo možno využít. Během této první fáze jsem se snažil 
zjistit co nejvíce o konstrukcích, které jsou ve formuli SAE vyžívány. Pomocí internetových 
diskuzí se členy ostatních týmů a hojného množství fotografií, které je možno nalézt na 
internetu jsem si utvořil základní představu o nejčastěji aplikovaných principech, které bývají 
v konstrukci vozů formule SAE využívány, a z nich jsem se snažil vybrat ta, která by byla pro 
naše použití nejvhodnější. 
Po návrhu koncepce hnacího ústrojí bylo třeba přejít ke konkrétním návrhům jednotlivých 
součástí. V této fázi jsem hojně využíval možností CAD systémů, a to hlavně z hlediska 
získávání konkrétních rozměrových hodnot. Předávání elektronických modelů mezi členy 
týmu se stalo téměř každodenní záležitostí a v mnohých ohledech tak byla práce 
zjednodušena. 
Při navrhování každé součásti bylo třeba mít na paměti, že důležitá je pro nás funkčnost, 
jednoduchost a nízká hmotnost. To, že snadná řešení nemusí být vždy ta nejlepší, se ukázalo 
v případě poloos, kdy na začátku bylo potřeba pouze zjištění délky systému, a veškerá ostatní 
starost byla na výrobci. Ve výsledku však bylo třeba celý návrh přepracovat a spojit do 
funkčního celku díly od dvou různých výrobců pomocí součásti, která byla schopna v sobě 
skloubit konstrukční řešení obou naráz. 
Hlavním úkolem bylo vytvoření úchytů diferenciálu. Verzí bylo vymyšleno hned několik. A 
postupně byly doplňovány dalšími poznatky a nápady. Myslím si, že ač je výsledné řešení 
založeno na běžně používaných principech, nejedná se o pouhou napodobeninu či snad kopii. 
Úchyty jsem analyzoval v programu Ansys. Vzhledem k tomu, že výsledky analýzy jsou 
závislé na vstupních hodnotách, nemohu je považovat za zcela průkazné, jelikož součásti byly 
zatíženy takovou silou, které se při normálním provozu dá jen těžko dosáhnout. 
Projekt Formula Student, kterého se tato diplomová práce týká, splnil má očekávání. Po celou 
dobu návrhu bylo třeba komunikovat s ostatními členy týmu, navazovat na jimi vytvořené 
součásti a naopak poskytovat jim průběžná řešení, ke kterým jsem sám dospěl. Vzhledem 
k tomu, že se jedná o reálný projekt, dostali jsme se k řešení často i banálních záležitostí, 
které nás brzdily v dalším postupu vpřed. Práce na tomto projektu a tedy i mé diplomové 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
µ [-] Koeficient tření 
µ [-] Poissonova konstanta 
a [mm] Osová vzdálenost 
A [mm2] Průřez šroubu 
b1 [mm] Šířka článku řetězu 
B1 [mm] Šířka zubu 
c [mm] Zaoblení zubu 
c [mm] Vzdálenost rozety a ložiska B 
ca [-] Součinitel délky řetězu 
d_wh [m] Průměr pneumatik 
d1 [mm] Průměr válečku 
Da [mm] Průměr hlavové kružnice 
Df [mm] Průměr patní kružnice 
Dg [mm] Největší průměr věnce kola 
Dt [mm] Průměr roztečné kružnice 
E [MPa] Modul pružnosti 
F [N] Síla 
f [-] koeficient šířky řetězu 
F_c [N] Celkové zatížení řetězu 
F_chain [N] Maximální tažná síla na rozetě 
F1 [N] Hnací síla na vnitřním soukolí diferenciálu 
F2 [N] Hnací síla na jednom planetovém kole 
FA [N] Síla v ložisku A 
FB [N] Síla v ložisku B 
Fch w [N] Síla namáhání spoje 
Fchain [N] Tahová síla řetězu 
Fn [N] Normálová síla 
Ft [N] Třecí síla 
Fub [MPa] Mez pevnosti šroubů 
Fv [N] Únosnost celého spoje 
Fv RD [N] Únosnost jednoho šroubu 
G [N] Odstředivá síla na rozetě 
h [mm] Vzdálenost mezi dnem a přechodem poloměru R1 do R2 
hm_chain [kgm-1] Měrná hmotnost řetězu 
l [mm] Vzdálenost ložisek 
M [Nm] moment 
M_max [m] Maximální moment na rozetě 
Mdiff en [Nm] Maximální moment na kleci diferenciálu vyvolaný motorem 
Mdiff max [Nm] Maximální moment na kleci diferenciálu 
Mhshaft max [Nm] Maximální moment poloosy 
Ml [Nm] Moment levého kola 
Mp [Nm] Moment pravého kola 
Mt [Nm] Moment skříně diferenciálu 
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MTmax [Nm] Maximální třecí moment 
MTP [Nm] Třecí moment na pravém kole 
MTs [Nm] Třecí moment na satelitu 
nl [min-1] Otáčky levého kola 
Np [min-1] Otáčky pravého kola 
p [mm] Rozteč řetězu 
P_B [N] Pevnost řetězu 
R [m] Poloměr kružnice opisující střed nápravy 
r_Bsprocket [m] Poloměr rozety 
R1 [mm] poloměr dna zubové mezery 
R2 [mm] Poloměr přechodové kružnice 
R3 [mm] Poloměr zaoblení zubu 
rd [m] Poloměr kol 
Re [MPa] Mez kluzu 
rfch w [m] Poloměr roztečné kružnice 
Rm [MPa] Mez pevnosti 
rpl [m] Poloměr planety 
rs [m] Poloměr satelitu 
rsprocket [mm] Poloměr rozety 
u [mm] Vzdálenost středů poloměrů dna zubu 
v_bsprocket [ms-1] Maximální obvodová rychlost rozety 
v_top [kmh¯¹] Maximální rychlost formule 
vl [kmh-1] Rychlost levého kola 
vr [kmh-1] Rychlost pravého kola 
vt [kmh-1] Rychlost středu nápravy 
X [-] Počet článků řetězu 
Y [-] Součinitel rázu 
z [-] Počet zubů rozety 
z1 [-] Počet zubů pastorku 
z2 [-] Počet zubů rozety 
α [°] Úhel boku zubu 
αv [-] Koeficient průřezu 
γ_dyn [-] Dynamický součinitel 
 ωl [rads-1] Úhlová rychlost levého kola 









Veškeré přílohy této diplomové práce jsou v elektronické podobě na přiloženém CD 
 
Diff_cage 3D model sestavy (stp) 
uchyt_levy_ansys analýza napjatosti levého úchytu (ANSYS 11.0) 
uchyt_pravy_ansys analýza napjatosti pravého úchytu (ANSYS 11.0) 
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